Influence de la position de l'outil sur le comportement dynamique en fraisage de parois minces by Thévenot, Vincent et al.
Influence de la position de l’outil sur le comportement dynamique
en fraisage de parois minces
Vincent Thevenot1,a, Lionel Arnaud2, Gilles Dessein2 et Gilles Cazenave-Larroche3
1 Turbomeca, ENIT 47, avenue d’Azereix, BP 1629, 65000 Tarbes Cedex, France
2 Laboratoire Ge´nie de Production, E´cole Nationale d’Inge´nieurs de Tarbes, ENIT, 47 avenue d’Azereix, BP 1629,
65000 Tarbes Cedex, France
3 Turbomeca, avenue Szydlowski, 64511 Bordes Cedex, France
Re´sume´ – Les proble`mes vibratoires rencontre´s lors de l’usinage en contournage de parois minces affectent
la qualite´ de la pie`ce finie et dans une moindre mesure, la dure´e de vie de l’outil et de la broche. C’est
pourquoi il est ne´cessaire de pouvoir limiter ces proble`mes par un choix approprie´ des conditions de
coupe. La the´orie des lobes de stabilite´ permet de choisir les conditions de coupe ade´quates en fonction du
comportement dynamique de la pie`ce ou de l’outil. Nous introduisons ici les variations de comportement
dynamique dues a` la position de l’outil, dans le but d’obtenir des conditions de coupe optimales tout le long
de l’usinage. Cette ge´ne´ralisation du trace´ classique des lobes de stabilite´ nous conduit a` repre´senter les
lobes en trois dimensions. Ces re´sultats the´oriques sont compare´s a` des usinages expe´rimentaux de pie`ces
minces, en avalant.
Mots cle´s : Lobes de stabilite´ 3D / fraisage de paroi mince / comportement dynamique
Abstract – Influence of the tool position on the dynamic behaviour in milling of thin walled
structure. Vibratory problems encountered when milling a thin walled structure affect the surface quality
of the finished workpiece and to a lesser extent, the life of the tool and the spindle. This is why, it is necessary
to be able to limit these problems by an appropriate choice of the cutting conditions. The stability lobes
theory allows to choose the suitable cutting conditions according to the dynamic behaviour of the workpiece
and the tool. We introduce here the variations of dynamic behaviour due to the tool position, in order to
obtain optimum cutting conditions all along the machining. This general implementation of the classical
stability lobes graph leads us to represent the lobes in three dimensions. These theoretical results are
compared with experimental milling of thin walled structure, in down-milling.
Key words: 3D stability lobes / milling of thin walled structure / dynamic behaviour
1 Introduction
Lors de certaines ope´rations d’usinage, il peut ap-
paraˆıtre des vibrations entre la pie`ce et l’outil. C’est
notamment le cas en fraisage lorsqu’on utilise des ou-
tils longs de faible diame`tre ou que l’on veut usiner
une paroi fine en contournage. Ce phe´nome`ne engendre
une impre´cision dimensionnelle, ge´ome´trique et un mau-
vais e´tat de surface (Fig. 1). On observe e´galement
une diminution de la dure´e de vie de l’outil et de la
broche. C’est pourquoi il faut eˆtre capable de com-
prendre le phe´nome`ne, et de le maˆıtriser. Les bases de
la compre´hension des vibrations du couple outil-pie`ce
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remontent aux anne´es 1950 avec S.A. Tobias [1],
J. Tlusty [2] et H.E. Merrit [3], qui ont explique´ le
phe´nome`ne de vibrations auto-entretenues en coupe or-
thogonale, et mis au point la the´orie des lobes de sta-
bilite´. Cette the´orie permet, pour une vitesse de rota-
tion donne´e, de pre´dire la longueur d’areˆte en prise a`
partir de laquelle les vibrations vont apparaˆıtre. Ce pre-
mier mode`le est particulie`rement bien adapte´ aux vibra-
tions de l’outil en tournage ou` la direction des efforts
de coupe, l’e´paisseur de copeau et les parame`tres dyna-
miques ne changent pas notablement au cours du temps.
La the´orie des lobes de stabilite´ applique´e au fraisage
orthogonal (outil sans angle d’he´lice) apparaˆıt a` la fin
des anne´es 60 [4, 5], et est utilise´e pour e´tudier les vibra-
tions de l’outil. Au milieu des anne´es 90, Y. Altintas [6]
pre´sente une forme analytique de la the´orie des lobes de
Nomenclature
αyy coefficient directionnel dynamique suivant y
αi(t) fonction poids du mode conside´re´
φex angle de sortie
φst angle d’entre´e
Φi(x) forme propre du mode conside´re´
ξ taux d’amortissement
ξi taux d’amortissement du mode conside´re´
ωc pulsation de broutement
ω0 pulsation propre
Ae profondeur de passe radiale
Ap profondeur de passe axiale
F c effort de coupe
Fr effort radial
Ft effort tangentiel
Gy(iωc) fonction de transfert du syste`me usinant suivant y
k raideur
ki raideur modale du mode conside´re´
Kr coefficient spe´cifique de coupe radial
Kt coefficient spe´cifique de coupe tangentiel
m nombre de longueurs d’onde entie`res entre deux passages de dent
mi masse modale du mode conside´re´
M point d’application de l’effort de coupe
M0 point de normalisation de la de´forme´e propre du mode conside´re´
n nombre de modes en conside´ration
N vitesse de rotation de la broche
u(x, t) champ de de´placement de la pie`ce conside´re´e de´formable
U(t) de´placement de la pie`ce assimile´e a` un corps rigide
z nombre de dents de l’outil
Fig. 1. Proble`mes vibratoires rencontre´s en contournage.
stabilite´ pour le fraisage. Cette the´orie est bien adapte´e
pour l’e´tude des vibrations de l’outil car ses ca-
racte´ristiques dynamiques ne changent pas au cours du
temps. Mais lorsqu’on usine une paroi fine, on se rend
compte que le comportement dynamique du couple outil-
pie`ce varie suivant la position de l’outil sur la pie`ce [7,8].
Nous montrerons dans cet article comment inte´grer les va-
riations de comportement de la pie`ce pendant l’usinage.
2 The´orie des lobes de stabilite´
Dans ce travail, nous nous baserons essentiellement
sur les travaux de Y. Altintas et E. Budak [6,9,10]. Nous
ne donnons ici que les e´quations permettant de tracer les
lobes.
La the´orie des lobes de stabilite´ est base´e sur un
mode`le de coupe avec vibrations re´ge´ne´ratives. Elle vise
a` pre´dire dans quelles conditions (profondeur de passe
axiale et vitesse de rotation broche) les oscillations dues a`
la dent n+1 ont une amplitude plus ou moins importante
par rapport aux oscillations dues a` la dent n (Fig. 2).
2.1 Hypothe`ses de de´part
– Nous conside´rons ici la pie`ce mobile par rapport a` l’ou-
til, qui est beaucoup plus rigide que la pie`ce.
Fig. 2. Mode`le de coupe avec vibrations re´ge´ne´ratives a` un
degre´ de liberte´.
– La pie`ce est assimile´e a` un corps rigide dans la zone
d’usinage.
– L’enle`vement de matie`re est ne´glige´.
– La pie`ce se de´place suivant la direction y, comme un
corps rigide dans la zone usine´e, et selon l’e´quation
suivante :
U¨ + 2ξω0U˙ + ω
2
0U = ((F c.y)ω
2
0)/k (1)
– Nous utilisons une loi de coupe line´aire du type
Ft = KtApAe et Fr = KrFt, ou` Ft et Fr sont respec-
tivement les efforts de coupe tangentiels et radiaux,
Kt et Kr les coefficients spe´cifiques de coupe tangen-
tiels et radiaux et Ap et Ae les profondeurs de passe
axiales et radiales. Nous e´viterons les cas ou` Ae ≪ fz,
l’avance a` la dent, pour lesquels la loi de coupe line´aire
est peu pre´cise [7]. C’est l’hypothe`se la plus difficile a`
respecter e´tant donne´ l’impre´cision sur la profondeur
de passe radiale re´elle en finition qui est tre`s faible.
Ces hypothe`ses sont simples, notre but e´tant de
montrer comment construire les lobes. Toutefois, cette
construction est applicable a` des mode`les plus complique´s
(loi de coupe non-line´aire, plusieurs degre´s de liberte´, si-
mulation temporelle ...).
2.2 Calcul de la profondeur de passe axiale limite
en fonction de la pulsation de broutement
On exprime ici la profondeur de passe axiale limite
Aplim pour un mode, en fonction de la fre´quence de brou-
tement ωc (fre´quence de vibration de la pie`ce). Nous uti-
lisons un mode`le en coupe orthogonale, bien que la forme
des lobes ne soit pas tout a` fait la meˆme avec un mode`le
en coupe oblique. Mais e´tant donne´ les impre´cisions de
mesure sur certains parame`tres, nous pre´fe´rons utiliser
un mode`le en coupe orthogonale, plus facile a` mettre
en œuvre, et qui peut eˆtre recale´ avec des essais. Le
de´placement est conside´re´ suivant y, et nous e´tudions le
cas du fraisage en avalant.
Aplim =
1(
z
2pi
)
αyyKtℜe[Gy(iωc)]
(2)
Fig. 3. Angles d’entre´e et de sortie en avalant.
Fig. 4. Trace´ de Aplim en fonction de d.
Tableau 1. Parame`tres utilise´s pour tracer le graphe figure 4.
Pie`ce en acier (S235) Ae = 0,1 mm
R = 4 mm z = 4
Kt = 2400 MPa Kr = 0,9
k = 45× 109 N.m−1 ξ = 0, 033
ω0 = 592 Hz
avec z le nombre de dents de l’outil.
αyy est le coefficient directionnel dynamique suivant
y donne´ par :
αyy =
1
2
[−cos (2θ)− 2Krθ −Kr sin (2θ)]
φex
φst
(3)
avec θ l’angle d’engagement de l’outil, φex l’angle de sortie
de l’outil, et φst l’angle d’entre´e de l’outil (Fig. 3).
ℜe[Gy(iωc)] est la partie re´elle de la fonction de trans-
fert complexe d’un syste`me a` un degre´ de liberte´ :
ℜe[Gy(iωc)] =
1
k
[
1− d2
(1− d2)2 + 4ξ2d2
]
(4)
ou` d = ωc/ω0, ω0 est la pulsation propre, k est la raideur,
et ξ est le taux d’amortissement.
Nous obtenons ainsi le graphe repre´sente´ sur la fi-
gure 4.
2.3 Calcul de la vitesse de rotation de la broche
en fonction de la pulsation de broutement
On cherche ici a` exprimer la vitesse de rotation N de
la broche en fonction de la pulsation de broutement ωc.
Fig. 5. Trace´ de N en fonction de d.
A` partir de la figure 2, on constate qu’il existe entre deux
passages de dent un nombre entier de longueurs d’ondem,
et une fraction ε/(2pi) de longueur d’onde. En exprimant
ce de´phasage en fonction de la pulsation de broutement
et de la fre´quence de dent, nous obtenons l’expression
suivante :
N =
60ωc
z
[
2mpi + 2pi − 2 arctan
[
d2−1
2ξd
]] (5)
L’e´quation (5) permet de tracer les courbes de la fi-
gure 5, ou`, pourm fixe´, on obtient la vitesse de rotation de
la broche correspondant a` une pulsation de broutement.
Les meˆmes parame`tres que pour la figure 4 sont utilise´s.
2.4 Calcul de la profondeur de passe axiale limite
en fonction de la vitesse de rotation de la broche
et du nombre de longueurs d’onde entie`res
A` ce stade, nous disposons de Aplim = f(ωc) et de
N = f(ωc). La fonction N = f(ωc) n’e´tant pas inver-
sible analytiquement, nous trac¸ons les lobes de manie`re
parame´trique avec ωc le parame`tre (Fig. 6). Chaque lobe
repre´sente la limite de stabilite´ pour un nombre entier de
longueurs d’onde m. Les meˆmes parame`tres que pour la
figure 4 et la figure 5 sont utilise´s.
Ce calcul est applicable a` chaque mode propre de
la pie`ce, lorsque ceux-ci sont suffisamment espace´s. La
pie`ce est une structure continue, elle posse`de donc par
de´finition une infinite´ de modes propres. Il s’en suit une
infinite´ de lobes. De plus, pour un mode, il peut y avoir
une infinite´ de longueurs d’onde entie`re entre deux pas-
sages de dent. Il y a donc une infinite´ de lobes par mode.
Mais plus le mode conside´re´ est e´leve´, plus sa raideur est
e´leve´e. La profondeur de passe axiale limite e´tant pro-
portionnel a` cette raideur modale ainsi qu’a` l’amortisse-
ment modal (E´qs. (2), (4)), on s’aperc¸oit que seuls les
premiers modes de la pie`ce jouent un roˆle pre´ponde´rant.
Sur la figure 7 sont repre´sente´s les lobes de stabilite´ des
quatre premiers modes propres de la pie`ce d’essai. On
peut s’apercevoir qu’il n’est pas ne´cessaire de prendre en
compte le quatrie`me mode, e´tant donne´ que la limite fixe´e
par ce mode n’est jamais atteinte.
Fig. 6. Trace´ caracte´ristique des lobes de stabilite´.
Fig. 7. Trace´ des lobes de stabilite´ pour 4 modes.
Tableau 2. Proprie´te´s dynamiques et conditions de coupe
utilise´es pour tracer la figure 7.
Mode ω0 (Hz) ξ k (N.m
−1)
1 592 0,033 44,497 ×109
2 1088 0,023 108,109 ×109
3 2100 0,01 803,759 ×109
4 3320 0,009 1,119 ×1012
Pie`ce en
R = 4 mm z = 4
acier (S235)
Kt = 2400 MPa Kr = 0, 9 Ae = 0, 1 mm
3 Obtention des parame`tres du mode`le
Le calcul et le trace´ des lobes de stabilite´ ne´cessitent
la de´termination des parame`tres dynamiques de la pie`ce
(fre´quences propres, taux d’amortissement, raideurs). Les
raideurs et les fre´quences propres sont de´termine´es par
un calcul e´le´ments finis. Les taux d’amortissements ne
pouvant pas eˆtre de´termine´s facilement par le calcul, nous
les de´terminons par la mesure.
Nous utilisons un vibrome`tre laser, avec lequel il n’y
a pas contact avec la pie`ce, pour ne pas perturber la me-
sure. Ce capteur nous permet de mesurer les fre´quences
propres sur la machine, et en excitant la pie`ce avec un
marteau d’impact, de de´terminer les taux d’amortisse-
ments (Fig. 8). Cette mesure nous permet e´galement de
Fig. 8. Dispositif de de´termination des parame`tres dyna-
miques.
Fig. 9. Trace´ des lobes de stabilite´ inte´grant l’impre´cision de
mesure des parame`tres.
Tableau 3. Parame`tres utilise´s pour tracer le graphe figure 9.
ω0 = 592 Hz ± 1 Hz
1134 MPa < Kt < 2880 MPa
0,675 < Kr < 0,9
0,0297 < ξ < 0,0363
41,8 ×109 N.m−1 < k < 46,2 ×109 N.m−1
0,095 mm < Ae < 0,105 mm
ve´rifier l’exactitude du calcul des raideurs en compa-
rant les fre´quences propres mesure´es et calcule´es. Nous
pourrions e´galement de´terminer les raideurs et les formes
propres par la mesure, mais dans un contexte industriel,
ce sont en ge´ne´ral des re´sultats de´ja` disponibles en bureau
d’e´tude.
E´tant donne´ l’impre´cision des mesures, nous sommes
amene´s a` de´finir la limite de stabilite´ en inte´grant une
certaine marge d’erreur. Il en re´sulte deux courbes entre
lesquelles se trouve la limite de stabilite´ re´elle du syste`me
(Fig. 9). Nous ne cherchons pas des pre´cisions plus e´leve´es
que celles donne´es dans le tableau 3, notre but e´tant de
faire apparaˆıtre des zones d’optimisation.
4 Influence de la position de l’outil
sur le comportement dynamique de la pie`ce
Lorsqu’on usine une paroi fine, on se rend compte que
la surface re´sultante n’est pas homoge`ne en terme d’e´tat
de surface. Il apparaˆıt des zones fortement marque´es et
des zones faiblement marque´es (Fig. 14). La pie`ce ne peut
donc pas eˆtre assimile´e a` un corps rigide dans la zone
usine´e, et son comportement dynamique de´pend de la
position de l’outil. Nous introduisons ainsi une troisie`me
dimension au trace´ des lobes de stabilite´.
Nous introduisons dans la troisie`me dimension le point
d’application de l’effort de coupe, qui de´termine comment
chaque mode est excite´. Par exemple, le comportement
dynamique d’un mode est diffe´rent si la force d’excitation
est applique´e sur un nœud ou sur un ventre.
Rappelons l’e´quation dynamique de de´part pour le
calcul des lobes.
U¨ + 2ξω0U˙ + ω
2
0U = ((F c.y)ω
2
0)/k (6)
Le de´placement u d’un point x de la structure,
repre´sente´e par ces n premiers modes, est de´fini par :
u(x, t) =
n∑
i
ui(x, t) (7)
avec
ui(x, t) = αi(t)Φi(x) (8)
avec Φi(x) la de´forme´e modale du mode i, et αi(t) une
fonction du temps.
L’e´quation modale pour chaque mode est :
α¨i(t) + 2ξωiα˙i(t) + αi(t)ω
2
i =
∫
∂Ω
Φi(x)f(x, t)dS∫
Ω
ρΦi(x)Φi(x)dΩ
(9)
avec ωi la pulsation propre du mode i, f(x, t) le champ
d’effort, et
∫
Ω
ρΦi(x)Φi(x)dΩ la masse modale mi.
En fait, f(x, t) est assimilable a` un effort ponctuel au
point M(t), qui est mobile suivant x1. C’est l’effort de
coupe Fc(t) (Fig. 10).
Ainsi, dans l’e´quation (9) :∫
Ω
Φi(x)f(x, t)dΩ = Φi(M(t))F c(t) (10)
En normalisant les modes en de´placement au point
M0, Φi(M0) = 1 et en remplac¸ant dans les e´quati-
ons (7) et (8) :
ui(M0, t) = αi(t) =
ui(M(t), t)
Φi(M(t), t)
(11)
Ainsi, par substitution dans l’e´quation (9), nous obtenons
en M(t) :
u¨i(M(t), t) + 2ξiωiu˙i(M(t), t) + ui(M(t), t)ω
2
i
=
Φ2i (M(t))F c(t)
mi
(12)
Fig. 10. Application de l’effort de coupe sur la pie`ce d’essai.
L’e´quation (12) est analogue a` l’e´quation (6) de de´part,
avec :
U = ui(M(t), t).x2 (13)
ξ = ξi (14)
ω0 = ωi (15)
k =
ki
Φ2i (M(t))
(16)
ki, ωi et Φi(M(t)) sont obtenus par un calcul e´le´ments
finis. Ils peuvent eˆtre e´galement de´termine´s par la mesure.
Le mode`le de coupe avec vibrations re´ge´ne´ratives est
valable en re´gime e´tabli. Ainsi, le temps ne´cessaire pour
observer une variation significative de ki doit eˆtre beau-
coup plus long que le temps ne´cessaire au syste`me pour
atteindre le re´gime e´tabli. Les essais d’usinage montrent
que la transition de stabilite´ est tre`s rapide par rapport
a` la variation de la raideur k (E´q. (16)) (Fig. 14).
Nous pouvons donc tracer les lobes de stabilite´ pour
tous les modes propres de la pie`ce en tout point de la
trajectoire de l’outil. Pour un mode, la limite de stabi-
lite´ e´tant proportionnelle a` la raideur k (E´qs. (2), (4)),
la limite de stabilite´ augmente lorsque l’outil est sur un
nœud. La raideur k est the´oriquement infinie sur un nœud
(E´q. (16)) (Fig. 12).
5 Essais de validation
L’e´tude porte sur l’usinage en contournage et en ava-
lant d’une plaque en acier d’e´paisseur 1 mm, encastre´e
sur deux de ses coˆte´s perpendiculaires (Fig. 10). La pro-
fondeur de passe radiale programme´e est de 0,1 mm et
l’avance a` la dent de 0,05 mm.dent−1. Nous utilisons une
fraise cylindrique de 8 mm de diame`tre, a` 4 dents et avec
un angle d’he´lice de 45◦.
Les lobes de stabilite´ correspondant a` cette pie`ce sont
repre´sente´s sur la figure 11 pour les modes 1 et 2, avec les
meˆmes parame`tres que pour la figure 4. Ils sont trace´s au
point M0 de la pie`ce qui correspond au coin libre.
Nous re´alisons un usinage a` profondeur de passe
axiale (et radiale) constante en choisissant une vitesse
Fig. 11. Trace´ des lobes des 2 premiers modes de la pie`ce
d’essai.
Fig. 12. Trace´ des lobes en trois dimensions du 2e mode de
la pie`ce.
Fig. 13. Coupe a` N = 9000 tr.min−1 dans le plan (x1, Aplim).
de rotation volontairement instable au point M0 en
cherchant a` exciter le deuxie`me mode de la pie`ce, soit
N = 9000 tr.min−1, et Ap = 12 mm. Le trace´ des lobes
de stabilite´ en 3 dimensions du deuxie`me mode de la pie`ce
est repre´sente´ sur la figure 12.
Une coupe du trace´ des lobes en 3 dimensions dans
le plan (x1, Aplim) a` la vitesse de 9000 tr.min
−1, nous
permet de de´terminer les zones d’apparition des vibra-
tions sur la pie`ce (Fig. 13). Nous re´alisons e´galement un
usinage en augmentant progressivement la profondeur de
passe axiale de fac¸on a` faire apparaˆıtre la limite de stabi-
lite´ en un point de la pie`ce et ainsi recaler le trace´ selon
l’axe Aplim.
Fig. 14. Position des transitions stabilite´/instabilite´ sur la
surface usine´e et corre´lation avec la de´forme´e propre du
deuxie`me mode.
On constate une bonne corre´lation entre la position
des transitions stabilite´/instabilite´ pre´dite par les lobes
et celle observe´e sur la surface re´sultant de l’usinage
(Fig. 14).
De plus, en confrontant cette surface a` la de´forme´e mo-
dale du deuxie`me mode obtenue par simulation (Fig. 14),
on retrouve bien les nœuds (zone 4) et les ventres (zones 1
et 7) du mode conside´re´. Par contre on observe diffe´rentes
zones de transition sur cette surface.
La zone 4 se trouve sur le nœud du mode, et on
constate que l’e´tat de surface est relativement acceptable.
L’usinage dans cette zone est stable, comme l’ont pre´dit
les lobes en 3 dimensions. Les zones 1 et 7 se trouvent sur
les ventres du mode, la pie`ce pre´sente un comportement
tre`s instable et fortement non-line´aire lors de l’usinage,
meˆme si l’e´tat de surface paraˆıt acceptable. Il est de`s lors
tre`s difficile de pre´dire le comportement de la pie`ce, l’ou-
til sortant de la matie`re [11, 12]. Le passage d’une zone
instable a` une zone stable (et inversement) se fait en fait
en 2 e´tapes distinctes. La premie`re e´tape (zones 2, 6 et 8)
pre´sente un e´tat de surface tre`s de´grade´ dont les marques
traduisent une atte´nuation (ou augmentation) des vibra-
tions en terme d’amplitude et de fre´quence par rapport
aux zones instables. Les marques observe´es sont tre`s or-
donne´es, ce qui est duˆ au fait que l’outil sort de la matie`re
d’une part, et que la fre´quence de vibration de la pie`ce
tend a` s’accorder avec un multiple de la fre´quence de dent
d’autre part. La deuxie`me e´tape (zones 3 et 5) montre un
comportement plus calme de la pie`ce. La fre´quence de vi-
bration est stabilise´e, et l’outil ne sort plus de la matie`re.
On observe seulement une atte´nuation (ou augmentation)
de l’amplitude.
Nous ne pousserons pas plus loin l’e´tude des
diffe´rentes marques observe´es sur la surface re´sultant de
l’usinage, car les renseignements qu’elles nous fournissent
(fre´quence et amplitude de vibration) peuvent eˆtre ob-
tenu par d’autres moyens dont nous parlerons dans le
prochain chapitre. Comme nous l’avons vu plus haut,
l’e´tat de surface observe´ dans les zones instables peut eˆtre
du meˆme ordre que celui observe´ dans les zones stables,
voire meilleur. Mais dans les zones instables il est tre`s
difficile de maˆıtriser la profondeur de passe radiale, donc
les contraintes dimensionnelles. De plus, l’apparition de
zones instables passe ne´cessairement par des zones de
transition tre`s perturbe´es autour des nœuds de la pie`ce.
Ces zones de transition ne respectant pas les contraintes
d’e´tat de surface, nous ne chercherons donc pas a` tirer
parti des zones instables.
6 Mesure des vibrations pendant l’usinage
Pour mesurer les vibrations pendant l’usinage, il existe
diffe´rentes me´thodes dont la mesure de l’intensite´ acous-
tique propose´e par T. Delio et al. [13]. Mais cette me´thode
ne´cessite des filtres d’atte´nuation des bruits incompa-
tibles avec l’environnement d’un atelier de fabrication.
Elle s’ave`re donc difficile a` mettre en œuvre dans ce
contexte. C’est pourquoi, la chaˆıne de mesure de´crite plus
haut, ne´cessaire a` l’obtention des parame`tres dynamiques
de la pie`ce, va e´galement nous permettre de mesurer les
vibrations de la pie`ce pendant l’usinage. Par contre, cette
mesure est incompatible avec l’utilisation de la lubrifi-
cation. En effet, le faisceau est perturbe´ par le fluide
de coupe. Il s’agit donc d’effectuer des usinages a` sec
pour pouvoir mesurer les vibrations. Mais nous savons
par expe´rience que le fluide de coupe augmente le´ge`rement
l’amortissement du syste`me usinant. De`s lors, un usinage
stable a` sec, le sera d’autant plus avec la lubrification.
Pour mesurer les vibrations, nous enregistrons le si-
gnal dans le domaine temporel pendant toute la dure´e
de l’usinage graˆce a` un logiciel de traitement du signal.
Le logiciel nous permet ensuite de se´lectionner la partie
du signal correspondant a` la zone de´sire´e, et d’effectuer
une FFT afin d’obtenir les diffe´rentes fre´quences de vi-
bration de la pie`ce dans cette zone. Nous pouvons ainsi
caracte´riser chaque zone en terme de fre´quence et d’am-
plitude.
7 Perspectives
Par de´finition, l’usinage est un proce´de´ de mise en
forme par enle`vement de matie`re. Ce qui induit, lorsque
l’enle`vement de matie`re est significatif, une modifica-
tion des parame`tres dynamiques de la pie`ce (fre´quences
propres notamment) fonction de la position de l’outil.
Ainsi, on inte`gre, sur la troisie`me dimension introduite
plus haut, en plus du changement de comportement au
passage de l’outil sur les nœuds et les ventres, la varia-
tion des parame`tres dynamiques de la pie`ce. La modifica-
tion des fre´quences propres de la pie`ce pendant l’usinage
introduit un de´calage des lobes suivant l’axe portant la
vitesse de rotation de la broche. De`s lors, si ce de´calage
est assez important, il peut arriver qu’il n’existe pas de
vitesse de rotation stable pour tout l’usinage. Il faut alors
pouvoir faire varier cette vitesse en cours d’usinage de
fac¸on a` assurer la comple`te stabilite´ du syste`me.
Au de´but de cet article, nous avons conside´re´ que l’ou-
til est infiniment rigide au regard de la pie`ce. Mais il arrive
que cette hypothe`se ne soit pas ve´rifie´e, et que la pie`ce et
l’outil soient mobiles. Auquel cas, si les modes propres de
la pie`ce et de l’outil sont proches, il peut y avoir couplage
entre les deux. La the´orie des lobes de stabilite´ telle que
nous l’avons pre´sente´e n’est plus valable, et il faut re´e´crire
les e´quations suivant la nouvelle configuration.
Nous avons e´galement conside´re´ l’outil comme e´tant
cylindrique ou` la vitesse de coupe est constante en tout
point de la pe´riphe´rie de celui-ci, et ou` l’angle d’he´lice est
constant. La re´partition de l’effort de coupe est donc uni-
forme le long de l’outil, et nous connaissons la position
de la re´sultante de cet effort re´parti. Mais nous allons
eˆtre amene´ a` utiliser un outil conique a` angle d’he´lice va-
riable. La re´partition de l’effort n’est plus uniforme dans
ce cas la`, et la position de la re´sultante de l’effort de coupe
change.
Nous allons e´galement eˆtre confronte´ au cas ou` nous
usinons une pie`ce mince avec un outil conique de´formable
(usinage d’un rouet centrifuge par exemple) avec un
enle`vement de matie`re significatif.
8 Conclusion
Dans cet article, nous avons montre´ comment intro-
duire dans la the´orie des lobes de stabilite´ les variations
de comportement dynamique de la pie`ce, en fonction de
la position de l’outil. Une troisie`me dimension est ainsi
inte´gre´e au trace´ des lobes, qui est la position de l’outil.
Cette repre´sentation des lobes en trois dimensions est va-
lide´e par des usinages expe´rimentaux. Nous pouvons ainsi
obtenir des conditions de coupe optimales tout le long de
l’usinage.
Il est e´galement ne´cessaire d’inte´grer a` la the´orie
des lobes de stabilite´ la variation des parame`tres dyna-
miques de la pie`ce pendant l’usinage duˆ a` l’enle`vement
de matie`re, ainsi que l’utilisation d’outils de´formables. Ce
travail est en cours et sera de´veloppe´ plus tard. Le mode`le
ainsi obtenu devra faire l’objet soit d’une inte´gration a` la
CFAO, soit a` la mise au point d’un logiciel de´die´ adapte´
au contexte industriel.
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